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1. OBJETO DEL PROYECTO 
 
El objetivo de este proyecto es el diseño y cálculo de un reductor de 
velocidades  totalmente convencional. Las especificaciones concretas que 
debe cumplir este reductor son: 
 
 Velocidad del motor eléctrico = 3000 r.p.m.  
 Par máximo a la salida = 200 Nm  
 Relación de transmisión total = 9.1 
 
 Número de etapas = 2 
 
 
 
Este proyecto se ha diseñado con el fin de que sirva de modelo para otros 
proyectos futuros de alumnos de la UPV. 
Como nuestro motor eléctrico trabaja a una velocidad de 3.000 rpm, va a ser 
necesaria una disminución de la velocidad elevada, por lo que dividiremos la 
reducción en dos etapas. 
Por otro lado, añadir una etapa más no supondría introducir aportaciones 
relevantes distintas a las desarrolladas con las dos etapas propuestas. 
 
2. PROMOTOR 
 
D. Pablo Brisa Vega, con D.N.I. 21008224-R y domicilio en Calle Salvador 
Guinot, 14 en el municipio de Valencia (VALENCIA). 
El presente proyecto tiene por objetivo la obtención del Título de Grado en 
Ingeniería Mecánica por la Escuela Técnica Superior de Ingeniería del Diseño. 
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3. ESTUDIO DE NECESIDADES, LIMITACIONES Y 
CONDICIONANTES 
 
3.1 NECESIDADES DE POTENCIA 
Nuestro motor eléctrico, al cual irá acoplado el reductor de velocidades, tendrá 
una potencia de 6,9 kW, ya calculada. 
El reductor a diseñar transmitirá esta potencia desde el eje de entrada al de 
salida, sin verse ésta prácticamente afectada, ya que como en todo sistema 
mecánico existen pérdidas debidas al rozamiento y demás factores. 
 
3.2. NECESIDADES DE REDUCCIÓN DE VELOCIDAD 
 
Debido a la alta velocidad de giro del motor eléctrico, haremos uso del ya 
mencionado reductor de velocidades para hacer que las 3.000 rpm iniciales se 
reduzcan en un factor de 9,1 hasta alcanzar el par máximo final de 200Nm 
(unas 330 rpm aproximadamente). 
 
 Velocidad de entrada = 3000 rpm 
 
 Velocidad de salida = 330 rpm 
 
 Relación de transmisión total = 9,1 
 
 Relación de transmisión por etapa = 3,016 
 
La relación de transmisión del reductor será de 9,1 con una velocidad de salida 
de 330 rpm. 
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3.3. CONDICIONES DE TRABAJO, TAMAÑO Y GEOMETRÍA 
 
Nuestro reductor en cuestión debe tener un tamaño lo más reducido posible 
para que al acoplarlo al motor, este pueda trabajar con total normalidad, y por 
un evidente motivo económico. 
 
 
3.4. CONDICIONES AMBIENTALES 
 
Vamos a estimar una temperatura de trabajo media de unos 25 ºC. 
 
 
 
3.5. CONDICIONES DE MANTENIMIENTO Y DURACIÓN 
 
Se aconseja el lavado interior del reductor en cada cambio de aceite por las 
virutas que pudieran ser generadas  por la fricción entre los elementos de este 
y que pueden causar daños y obstrucciones en sus uniones y rodamientos. 
 
También es aconsejable la revisión periódica del lubricante, para lo que hemos 
incluido un visor de aceite en uno de los laterales del reductor. 
 
Por otra parte, los rodamientos están diseñados para que tengan una vida de 
entre 20.000 y 40.000 horas, y pensamos que las 30.000 horas es algo 
razonable. A partir de las 30.000 podemos sustituirlos por otros nuevos. 
 
4. SOLUCIONES ALTERNATIVAS 
 
Los requisitos de velocidad y de par que se suelen dar en las máquinas no se 
obtienen con facilidad directamente de los motores, por lo que se utilizan 
elementos de transmisión variados para acondicionar la salida del motor a las 
necesidades de la utilización, siendo esta una solución bastante económica y 
extendida. 
 
El uso o aplicación para la que se va a destinar este reductor condiciona el tipo 
de transmisión mecánica a utilizar.  
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A continuación explicamos todas y cada una de las alternativas 
detalladamente: 
 
 
4.1. TIPOS DE TRANSMISIÓN MECÁNICA 
 
 4.1.1. TRANSMISIÓN POR ROZAMIENTO 
 
      4.1.1.1. TRANSMISIÓN POR CONTACTO DIRECTO 
La potencia se transmite en este caso por rozamiento, mediante ruedas de 
fricción. 
Este tipo de transmisión se puede emplear tanto en árboles paralelos como en 
árboles cruzados o secantes, y con relaciones de transmisión de hasta 6, ya 
que no es capaz de transmitir grandes potencias y añade además esfuerzos 
adicionales en los ejes debido a la fuerza de contacto que existe entre los 
materiales de fricción. 
Este tipo de transmisión ocupa demasiado y no es muy utilizada en la 
actualidad. 
En lo que se refiere a la utilización de esta transmisión en nuestro proyecto, no 
es conveniente su elección debido  a que las relaciones de transmisión que 
admite son demasiado bajas.  
A parte de esto, generaría esfuerzos adicionales. 
 
 
        4.1.1.2. TRANSMISIÓN POR CONTACTO FLEXIBLE  
Como elemento más característico de este tipo de transmisiones tendríamos 
las correas planas. Admiten tanto árboles paralelos como árboles cruzados y 
tienen un rendimiento muy alto, de entre el 95% y el 98%. 
Al igual que el resto de transmisiones, presenta ventajas e inconvenientes: 
 
 Ventajas 
- Coste reducido. 
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- Es silencioso. 
- Tiene una gran capacidad de absorción elástica frente a choques. 
 
 Inconvenientes 
 
 La relación de transmisión que proporciona es inexacta, 
existiendo pérdidas por deslizamiento. 
 
 Sobrecarga en los cojinetes debido a la necesidad de un 
pretensionado. 
 
 Duración limitada. 
 
 Requiere de espacios elevados. 
 
 Son sensibles  a las condiciones ambientales. 
 
 
En cuanto a la adopción de esta solución para nuestro proyecto, deberemos 
descartarla ya que buscamos una solución de reducido tamaño y con este tipo 
de transmisión este requisito no se cumple. 
 
 
 
 
 4.1.2. TRANSMISIÓN POR ENGRANE 
 
Constituyen el tipo de transmisión más utilizado, tanto entre árboles paralelos 
como entre árboles cruzados y sirven para una gama de potencias, velocidades 
y relaciones de transmisión muy extensa.  
 
 
Para este tipo de transmisión pueden destacarse las siguientes ventajas e 
inconvenientes:  
 
 
 
- Ventajas: 
 
 Relación de transmisión constante e independiente de la carga. 
 
 Alta fiabilidad y larga duración. 
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 Tamaño reducido. 
 
 Alto rendimiento. 
 
 Necesitan poco mantenimiento. 
 
 Permiten soportar sobrecargas. 
 
 
- Inconvenientes 
 
 Elevado coste. 
 
 
 Se generan ruidos durante el funcionamiento. 
 
 
 Transmisión totalmente rígida. 
 
 
 
 
 
Ahora bien, dentro de las transmisiones por engrane hay varios tipos, que son 
los que vamos a detallar a continuación: 
 
 
 
 
4.1.2.1. TRANSMISIÓN POR CONTACTO DIRECTO 
 
4.1.2.1.1. Engranajes cilíndricos  
 
 
Este tipo de transmisión se emplea entre árboles paralelos, alcanzando 
relaciones de transmisión máximas de i=8, aunque en situaciones especiales 
pueden llegar a alcanzar valores de hasta i=20. 
 
El rendimiento de este tipo de transmisión también es alto, entre el 96 y el 99%. 
 
En el caso de los engranajes cilíndricos de dientes rectos podemos llegar a 
obtener problemas de vibraciones mecánicas ya que no podemos evitar los 
golpes que se generan entre los dientes debido a la transmisión. 
 
Una de las principales ventajas es que este tipo de dentado es mucho más 
simple y económico que el helicoidal. 
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La principal ventaja de los engranajes de dentado helicoidal es que el 
movimiento se transmite de un modo más suave y en ausencia, prácticamente, 
de vibraciones mecánicas.  
 
Por lo contrario, este tipo de dentado, a parte de las fuerzas radiales que 
aparecen en los árboles debidas a la transmisión del par, aparecen unas 
fuerzas axiales, de valores no muy significantes respecto a las fuerzas radiales 
pero lo suficientemente considerables como para tenerlas en cuenta a la hora 
de realizar los cálculos de los árboles y rodamientos. 
 
 
 
4.1.2.1.2. Engranajes cónicos 
 
Este tipo de transmisión que se utiliza mucho menos que la anterior, se emplea 
entre árboles secantes, alcanzando relaciones de transmisión de hasta i=6. 
 
 
4.1.2.1.3. Tornillo sin fin 
 
Este tipo de transmisión se emplea para árboles cruzados (90º), con unas 
relaciones de transmisión por etapa que van de 1 a 100. 
 
Su rendimiento es muy variable, comprende el rango de valores que va del 45 
al 97%, y es inversamente proporcional a la relación de transmisión. 
 
 
 
4.1.2.2. Transmisión por contacto flexible. 
 
 4.1.2.2.1. Cadenas. 
 
 
Este tipo de transmisión se emplea entre árboles paralelos con una distancia 
considerablemente mayor entre ejes que en la transmisión por engranajes.  
 
Pueden transmitir fuerzas bastante mayores que las correas con ángulos de 
abrazamiento y distancias entre ejes bastante menores. 
 
Es un tipo de transmisión que se emplea para relaciones de transmisión, en 
general de i<7. 
 
Su rendimiento suele situarse entre el 97 y el 98%. 
 
En cuanto a las ventajas e inconvenientes, destacaremos las siguientes:  
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 Ventajas 
 
- Coste más reducido frente a los engranajes. 
 
- Relación de transmisión constante. 
 
- Se puede accionar varias ruedas dentadas con una sola cadena. 
 
 
 
 
 Inconvenientes 
 
- Tienen duración limitada.  
 
- Presentan limitaciones de potencia y velocidad máxima de 
funcionamiento. 
 
- Requieren espacios elevados. 
 
- No son elásticos. 
 
- Son más caras que las correas. 
 
 
 
4.1.2.2.2. Correas dentadas. 
 
Este tipo de transmisión consta de una correa dentada, la cual es un elemento 
con el que se pueden conseguir unas ventajas similares a las de las cadenas, 
no obstante, se eliminan los problemas de lubricación permitiendo trabajar a 
velocidades superiores de hasta valores de 60 m/s. 
 
Por el contrario, este tipo de transmisión presenta el inconveniente de necesitar 
mayor espacio para trabajar en unas condiciones similares de carga que una 
cadena.  
 
     
4.2. NÚMERO DE ETAPAS 
 
El número de etapas que se utilizan en un reductor de velocidad depende 
principalmente de la relación de transmisión que se busque.  
 
Para relaciones de transmisión demasiado altas, hay que dividir en varias 
el número de etapas del reductor para reducir esa relación de transmisión 
de forma que los engranajes no excedan sus tamaños y perdamos la 
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ventaja de tamaño reducido que nos proporciona este tipo de transmisión 
mecánica.  
 
Por otra parte, hay que tener en cuenta que un número de etapas excesivo 
provoca la necesidad de utilizar más elementos para nuestro reductor, con 
el consecuente aumento económico que ello supone. 
 
 
 
4.3. ÁRBOLES 
 
El número de árboles que emplearemos dependerá directamente del 
número de etapas que se hayan definido.  
 
 
4.4. RODAMIENTOS  
 
Los árboles se montan exclusivamente en rodamientos. En comparación 
con los cojinetes, los rodamientos ofrecen ventajas como pueden ser:  
 
- Marcha segura.  
 
- Sin riesgo de recalentamiento. 
 
- Engrane invariable debido a que no se produce desgaste en 
los mismos.  
 
- Reducidas pérdidas de potencia. 
 
- Dimensiones reducidas de la caja de engranajes debido a 
que el espacio axial es pequeño. 
 
- Bajo consumo de lubricante debido al mínimo rozamiento. 
 
 
 
 
4.5. LUBRICACIÓN 
 
La lubricación es la mejor técnica empleada para reducir el rozamiento 
en los distintos tipos de transmisiones que hemos mencionado 
anteriormente. 
 
El lubricante debe adherirse a los dientes a pesar de la fuerza 
centrífuga y resistir a las fuertes presiones unitarias para  un buen 
engrase. 
 
18 
 
Existen diversos tipos de métodos de lubricación; en el caso de los 
reductores, para velocidades no muy elevadas, el método de barboteo 
resulta más que eficiente, mientras que para velocidades más 
considerables es necesario una irrigación continua de los dientes y de 
los rodamientos mediante una bomba. 
 
 
 
 
4.6. UNIÓN DE ÁRBOLES 
 
En numerosos casos, el diseño de los árboles implica el problema de 
transmitir un momento torsor de un elemento a otro, en el árbol. Los 
elementos más empleados para transmitir el momento torsor son:  
 
 Chavetas 
 
 Árboles acanalados 
 
 Tornillos de fijación 
 
 Pasadores 
 
 
 
 
El método de transmisión más usual es mediante chavetas. 
 
Otra opción son los pasadores, que se utilizan para transmitir cargas ligeras. 
 
Otra de las alternativas es la de los tornillos de fijación en el cubo para prevenir 
el movimiento relativo, mecanizando en el árbol como mínimo una superficie 
plana para posibilitar el desmontaje y montaje posterior. 
 
Usualmente se emplean tornillos a 90º. El uso de tornillos es adecuado para 
cargas de servicio ligeras. 
 
Por otra parte, la forma de transmitir un mayor par torsor es mediante árboles 
acanalados. 
 
Para posicionar en el árbol todos los elementos axialmente haremos uso de  
arandelas elásticas, por ser este el método más económico. El uso de estas 
arandelas requiere su mecanizad o correspondiente en el árbol, lo que va a 
debilitar, generando un concentrador de tensiones. Debido a esto, es común 
ver cambios de diámetro en los árboles donde el estado tensional es elevado.  
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4.7. CARCASA 
 
La carcasa debe asegurar la fijación de la posición de los ejes, así como 
paralelismo, distancia y ausencia de vibraciones y resonancias, así como servir 
de depósito del lubricante, por lo que deberá estar herméticamente sellada.  
 
Su construcción será metálica, pudiendo ser de: 
 
 Fundición. 
 
 Acero moldeado. 
 
 Chapa de acero. 
 
 
 
 
5. DESCRIPCIÓN DE LA SOLUCIÓN FINAL 
ADOPTADA 
 
 
 
El diseño y el desarrollo del reductor se ha basado en el estudio  las 
necesidades que ya hemos realizado en apartados previos. 
 
Los elementos que forman nuestro reductor son los siguientes: 
 
 Un par de engranajes, es decir, un engranaje piñón – rueda para cada 
etapa, siendo el número de etapas, en nuestro caso, de 2. 
 
 Tres árboles o ejes; el árbol o eje de entrada que irá acoplado a nuestro 
motor eléctrico, el árbol intermedio que conecta las dos etapas, y el eje 
de salida, que girará a la velocidad final deseada.  
 
 Dos rodamientos por cada árbol, con un total de 6. 
 
 En cuanto a la carcasa, para garantizar que cumple con todas las 
exigencias mecánicas, y dadas que estas no son muy elevadas, se 
empleará una fundición gris. Este material posee la característica de ser 
muy manejable y fácil de mecanizar. Además no presenta 
inconvenientes de dilatación o conductividad térmica como el aluminio y 
es barato. 
 
 El método de lubricación será el barboteo. 
 
 Por último, utilizaremos para nuestro reductor elementos de sujeción, 
retención, tornillos y demás elementos auxiliares. 
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5.1. TIPO DE TRANSMISIÓN MECÁNICA 
 
Una vez se han expuesto las diferentes alternativas que podemos seleccionar a 
la hora de diseñar el multiplicador, procedemos a valorar dichas opciones 
teniendo en cuenta las limitaciones que se nos presentan en el proyecto, así 
como los requisitos de potencia, relación de transmisión y otros factores como 
es el de ruido, entre otros. 
 
El tipo de transmisión mecánica más adecuado y que mejor se adapta a 
nuestras necesidades son los engranajes cilíndricos de dientes helicoidales 
debido a su flexibilidad en el diseño, su alto rendimiento, la alta duración, la 
fiabilidad, el bajo mantenimiento y la resistencia al ambiente, entre otros 
factores que nos han ayudado a elegirla como la alternativa adecuada. 
 
Además de todo lo dicho en el párrafo de arriba, el dentado helicoidal  aporta 
un tamaño reducido al reductor, es una transmisión silenciosa y proporciona 
relaciones de transmisión constantes. 
 
 
5.2. RELACIÓN DE TRANSMISIÓN 
 
Una vez  realizados los cálculos necesarios a partir de estimaciones  y 
seleccionando un número de etapas de 2,  obtenemos una relación de 
transmisión por etapa de: 
 
i = 3,05 
 
Cuyo valor es ligeramente superior al que habíamos establecido para cada 
etapa, que era de 3,016. 
 
 
En este proyecto, hemos querido establecer que los valores de relación de 
transmisión de ambas etapas sean iguales para una mayor sencillez de cálculo 
y fabricación, ya que resulta más rentable realizar dos engranajes similares que 
dos diferentes. Debido a esta misma razón, se seleccionó el mismo módulo 
para ambas etapas. 
 
Finalmente, con este valor se obtiene la relación de transmisión final, cuyo 
valor resulta ser de:  
 
i = 9,2 
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Cuyo valor es ligeramente superior al valor  de relación de transmisión que se 
deseaba y cuyos valores de velocidad de giro de ejes son de: 
 
 
 
 
𝜔𝐸𝑛𝑡𝑟𝑎𝑑𝑎 = 3000 𝑟𝑝𝑚 
 
𝜔𝐼𝑛𝑡𝑒𝑟𝑚𝑒𝑑𝑖𝑜 = 983,60 𝑟𝑝𝑚 
 
𝜔𝑆𝑎𝑙𝑖𝑑𝑎 = 326,09 𝑟𝑝𝑚 
 
 
 
 
5.3. ACOPLE RUEDAS DENTADAS CON LOS EJES 
 
 
Una vez estudiadas las alternativas de las uniones de los árboles con los 
engranajes, se ha seleccionado que la unión de estos elementos se realizará 
mediante chavetas cuadradas. 
 
Se ha seleccionado esta opción ya que permite un fácil montaje y desmontaje 
de los engranajes sobre los árboles, son baratos respecto a otros elementos de 
unión y la reducción del límite de fatiga es menor que en otros elementos de 
sujeción. 
 
La opción de los pasadores se ha eliminado automáticamente ya que no 
soportarían las tensiones producidas por los engranajes. 
 
Tampoco se ha tenido en cuenta la opción de tallar los engranajes sobre el 
propio eje por el considerable aumento de precio que ello provocaría. 
 
Los árboles acanalados se han descartado por la misma razón que la de tallar 
los engranajes sobre el eje, aunque pudieran responder bien a los esfuerzos 
solicitados. 
 
 
 
5.4. APOYOS EN LOS ÁRBOLES 
 
Esta solución era bastante clara de preveer ya que existían pocas alternativas 
posibles. Como apoyos en los árboles utilizaremos rodamientos por su bajo 
nivel de ruido, su capacidad de trabajar a velocidades muy elevadas, alta vida 
útil, buen rendimiento, así como un bajo par torsor en el arranque, poca 
necesidad de lubricación y fácil intercambiabilidad. 
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5.5. SUJECIÓN DE LOS RODAMIENTOS Y 
ENGRANAJES 
 
Los rodamientos y engranajes deben ir sujetos al eje para evitar 
desplazamiento axial. Para ello se optan por diversas soluciones que nos 
ayudarán cubriendo todo momento las necesidades de espacio reducido y 
funcionabilidad. 
 
Las soluciones adoptadas han sido tres: el uso de arandelas elásticas, el 
uso de casquillos y cambios de diámetro únicamente en las secciones 
donde exista par torsor. 
 
 
5.6. LUBRICACIÓN 
 
Consideramos que una buena lubricación va a ser muy importante ya que, sin 
ella, se podrían desgastar en exceso los elementos que componen nuestro 
reductor, disminuyendo su vida útil. 
Es pues, que tras haber considerado varias alternativas, el método de 
lubricación que se ha elegido para nuestro reductor es el de barboteo o 
salpicadura. Este método consiste en lo siguiente: el aceite cae sobre los 
engranajes, y la propia rotación de estos es la que salpica al resto de 
elementos provocando la lubricación de todos los elementos que se sitúan en 
el interior de la carcasa. 
 
El lubricante seleccionado para nuestro reductor es el aceite VG 320,  ya que 
es el más empleado para este tipo de aplicaciones y cuyas características son 
las siguientes:  
 
 
 
 
LUBRICANTE VG 320 
Densidad a 15 ºC 904 Kg/𝑚3 
Punto inflamación (min) 220 ºC 
Punto Congelación 
(max) 
-12 ºC 
Viscosidad a 40 ºC 310 cSt 
Viscosidad a 100 ºC 23,8 cSt 
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5.7. DESCRIPICIÓN DETALLADA DE CADA 
COMPONENTE 
 
5.7.1. Descripción de la carcasa 
 
La carcasa es el elemento que envuelve y protege al reductor, así como da 
soporte estructural a los elementos del mismo. Las principales funciones que 
debe cumplir son las de ser resistente a los esfuerzos, contener el lubricante 
con un correcto sellado y aislar los componentes mecánicos internos del 
exterior. Gracias a este aislamiento nos aseguramos de que los elementos y 
componentes mecánicos de nuestro reductor van a trabajar en un ambiente 
limpio y protegido de agentes corrosivos, logrando así una mayor duración de 
los mismos. 
 
El diseño de la carcasa debe ser sencillo y compacto, intentando no encarecer 
en exceso los costes de fabricación y mecanizado y aprovechar al máximo el 
espacio del que se dispone.  
 
Ha de estar diseñada, asimismo, para su rápido montaje y desmontaje, lo que 
se traduce en un menor tiempo de mantenimiento en caso de avería. 
 
Debe tratarse también de una estructura robusta y consistente, capaz de 
soportar las cargas, tensiones y vibraciones a las que estará sometida durante 
su funcionamiento debido a la acción de los engranajes. 
 
El material de nuestra carcasa, como ya hemos dicho anteriormente, va a ser 
una fundición gris FG – 250. 
 
 
 
 
5.7.2. Descripción de los engranajes 
 
Se define engranaje como el conjunto de dos o más ruedas dentadas 
destinadas a transmitir un movimiento de giro, donde una es la conductora o 
motriz, denominada piñón, y la otra la conducida, denominada rueda. 
 
Una vez dicho esto, definiremos lo que es la relación de transmisión: la relación 
de transmisión es la relación cinemática que existe entre la velocidad de giro 
del piñón y la de la rueda. 
 
Y por último intentaremos dar nombre a algunos conceptos fundamentales de 
los engranajes: 
 
Circunferencia exterior: Es la que delimita la parte exterior de los dientes del 
engranaje. 
  
Circunferencia base: Es la que delimita la base de estos. 
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Paso (o paso circular): Longitud que se mide desde la circunferencia primitiva 
y limitada por los ejes de simetría de dos engranajes consecutivos. 
 
Adendo: Parte del diente comprendida entre la circunferencia primitiva y la 
exterior. 
 
Dedendo: Parte del diente comprendida entre la circunferencia primitiva y la 
circunferencia base. 
 
Módulo: Es el cociente entre el diámetro primitivo y el número de dientes. 
 
 
Los engranajes de ambas etapas se han calculado partiendo de estimaciones y 
llegando a resultados razonables y basados en las necesidades de nuestro 
proyecto. 
 
Los cálculos se han realizado para que los engranaje soporten bien los 
esfuerzos a los que van a ser sometidos. Todos estos cálculos se encuentran 
detallados en el anexo de Cálculos. 
 
Por último, la información relacionada con la geometría de los mismos se 
encuentra toda detallada en la parte de planos. 
 
 
 
 
5.7.2.1. Material de los engranajes 
 
Para seleccionar el material de nuestros engranajes, y suponiendo que las 
dimensiones de estos no varían demasiados entre etapas hemos decidido 
utilizar el mismo material para las dos etapas. 
 
Hemos escogido un acero templado y revenido con las siguientes 
características mecánicas: 
 
 
 
E = 206.000 MPa 
 

 
HB = 350 
 
Sy1 = Sy2 = 1.000 MPa 
 
 SHL 1 = SHL 2 = 832,6 MPa 
 
SFL 1 = SFL 2 = 335,8 MPa 
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Donde: 
 
 
E     es el módulo de Young 
 
ν       es el Coeficiente de Poisson 
 
Sy       es el límite de fluencia del material 
 
 
SHL     es el límite del material a fallo superficial 
 
SFL     es el límite del material a flexión 
 
 
HB    es la dureza superficial del material Brinell 
 
 
NOTA: Los subíndices 1 y 2 hacen referencia al piñón y a la rueda, 
respectivamente. 
 
 
5.7.3. Anillos de seguridad 
 
Los anillos de seguridad empleados en nuestro reductor han sido 
seleccionados de la página del fabricante ROTORCLIP (www.rotorclip.com), en 
concreto utilizaremos los anillos de seguridad DSH, que cumplen con la 
normativa DIN 471. 
 
Los anillos de seguridad seleccionados para nuestro reductor han sido: 
 
EJE DE ENTRADA 
 
 Rodamiento izquierdo y derecho: DSH-72 (72 x 2,5 mm) 
  
EJE INTERMEDIO 
 
 Rodamiento izquierdo y derecho: DSH-80 (80 x 2,5 mm) 
 
 
EJE DE SALIDA 
 
 Rodamiento izquierdo y derecho: DSH-100 (100 x 3 mm) 
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5.7.4. Sellos radiales de aceite     
 
La carcasa debe estar sellada de forma que se eviten las fugas de aceite. Los 
ejes de entrada y de salida tienen que atravesar la carcasa, y sería posible que 
se perdiese lubricante a través de dichos ejes. Para evitar la pérdida de aceite 
a través de estos ejes se puede recurrir a varias soluciones. En nuestro caso 
haremos uso de retenes. (ver anexo) 
Los sellos radiales de aceite, comúnmente llamados retenes, son elementos 
elásticos que actúan por la tensión radial propia del material con el que están 
fabricados o empleando resortes. 
 
 
Todos los sellos radiales empleados han sido seleccionados del catálogo del 
fabricante SKF con un perfil de trabajo tipo HMSA10. 
 
 
 
 
 
El sello radial empleado en el eje de entrada es:  
 SKF 20 x 35 x 8 HMSA10 V  
 
El sello radial empleado en el eje de salida es:  
 SKF 35 x 50 x 10 HMSA10 V  
 
En el anexo “TABLA Nº20” y “TABLA Nº21” se puede consultar toda la 
información relativa a estos sellos radiales. 
 
 
5.7.5. Tapones y visores de la carcasa 
 
 
Para facilitar las labores de llenado y sustitución de lubricante, como las de 
inspección, se instalará en la carcasa un tapón de llenado, un tapón de vaciado 
y un visor de nivel. Los tres elementos han sido seleccionados del catálogo del 
fabricante TECNODIN (www.tecnodin.com). 
 
 
El tapón de llenado se situará en la parta superior de la carcasa de tal forma 
que la acción de añadir el lubricante sea cómoda y accesible. Este tapón 
incorpora un agujero para mantener en todo momento la presión interior 
constante, evitando así sobrepresiones dentro del reductor que podrían afectar 
a los sellos radiales. 
 
Vamos a emplear un tapón de llenado TECNODIN 487016000 de métrica M 16 
x 1.5. 
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El tapón de vaciado se situará en la parte inferior de la carcasa de tal forma 
que la acción de vaciar el lubricante sea cómoda. Este tapón incorpora un 
imán, de tal forma que durante el vaciado del lubricante alojado en el reductor, 
podamos comprobar si hay partículas metálicas que se hayan ido 
desprendiendo por el funcionamiento del reductor. También evitamos de esta 
manera que las partículas sueltas entren en contacto con los elementos del 
reductor.  
El tapón de vaciado seleccionado es el TECNODIN TM-1415 de métrica M 14 x 
1.5. 
 
El visor de nivel del lubricante se situará en un lateral de la carcasa del reductor 
de velocidad, y a ser posible en una zona con fácil acceso para favorecer su 
inspección visual de forma rápida. 
 
El visor de nivel a emplear es TECNODIN 482116000 de métrica M 16 x 1.5, 
que además cuenta con un reflector que facilita la lectura del nivel de 
lubricante.  
 
En el anexo “TABLA Nº22”, “TABLA Nº23” y “TABLA Nº24” se puede consultar 
toda la información relativa a estos elementos. 
 
 
 
5.7.6 Pintura 
 
La carcasa tendrá un acabado exterior con pintura en polvo termoendurecible a 
base de resinas poliésteres modificadas con resinas epoxídicas. Utilizamos 
esta pintura ya que tiene una gran estabilidad térmica y proporciona a la 
carcasa una gran resistencia a la corrosión. 
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TRABAJO FIN DE GRADO 
 
 
 
 
                   
    
 
 
DISEÑO DE REDUCTOR DE 200 NM DE PAR DE 
SALIDA Y RELACIÓN DE VELOCIDADES 9.1 
 
 
 
  ANEXO  Nº 1 
 
 
CÁLCULOS 
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1. INTRODUCCIÓN 
 
En este capítulo se  desarrolla y justifica, el procedimiento de cálculo para el 
diseño de un reductor de dos etapas de engranajes cilíndricos de dientes 
helicoidales. 
 
2. DATOS INICIALES 
Los datos iniciales con los que partimos para el cálculo de nuestro reductor 
son:  
𝑖𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙  = 9,1 
T salida = 200 N*m 
𝜔𝑝𝑖ñó𝑛 = 3000 rpm  
 
3. OTROS DATOS NECESARIOS PARA EL CÁLCULO 
DE ENGRANAJES 
 
3.1. Cálculos previos 
 
Con los datos que ya calculamos en el apartado 1.2, vamos a proceder al 
diseño de los engranajes. 
 
    𝑖1 =  𝑖2 = √9,1  = 3.0166 
 
 
Empleando las relaciones de transmisión de cada etapa y los datos iniciales, 
elaboramos la siguiente tabla con las características de cada eje: 
 
 
 
Eje 𝜔 (rpm) T (Nm) 
Entrada 3.000 21,97 
Intermedio 994,49 66,29 
Salida 329,67 200 
 
35 
 
 
3.1.1. Cálculo previo: diámetro del eje por rigidez torsional 
Dado que el factor crítico en el diseño de ejes suele ser la rigidez del mismo, 
vamos a determinar un diámetro mínimo estableciendo una deflexión torsional 
máxima de (𝜃/𝐿)𝑚𝑎𝑥= 1.5º/m. Seguidamente se comprueba que cumple en el 
caso de una deformación inferior a 1º para L = 20*d. La expresión a utilizar 
para la estimación del diámetro inicial es: 
 
 
d = √
32𝑇
𝜋𝐺∗(θ/L)max
4
 
 
 
Siendo:  
 
θ  = deflexión torsional. 
T = momento torsor. 
L = distancia existente entre el punto de aplicación del momento torsor y 
el eje. 
G = módulo de elasticidad transversal. 
d = diámetro del eje. 
 
Para aplicar la ecuación anterior deberemos tener en cuenta que para 
utilizar unidades del Sistema Internacional, introduciremos el valor del ángulo 
en radianes. También cabe decir que el valor del módulo de rigidez torsional es 
el que corresponde al acero, tomando este un valor de G = 8,1*1010 N/𝑚2 
 
A continuación  se muestra en una tabla los resultados obtenidos del 
cálculo realizado a rigidez torsional para cada uno de los 3 ejes de nuestro 
reductor:  
 
 
Eje d para 1,5º/m 
(mm) 
 
d para 1º (mm) 
 
d(mm) 
 
Entrada 18,13 14,79 20 
Intermedio 23,88 21,37 25 
Salida 31,48 30,89 35 
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Diámetro mínimo a rigidez torsional 
 
3.1.2. Definición geométrica de los engranajes 
Una vez se han obtenido los diámetros mínimos a torsión de cada uno de los 
ejes, procederemos a determinar la geometría de nuestros engranajes. 
Primero, se estima el diámetro de la circunferencia primitiva de los piñones y, 
posteriormente, multiplicamos este valor por la relación de transmisión de cada 
etapa para obtener el diámetro primitivo de cada uno de los piñones y ruedas. 
Cuanto menor sea el diámetro de los engranajes menor será el tamaño del 
conjunto entero. Además, el diámetro del piñón tiene unas limitaciones 
geométricas, es decir, no puede ser excesivamente pequeño. 
Para las uniones a torsión se emplearán chavetas, por lo que si la 
circunferencia primitiva del piñón fuera demasiado pequeña, nos 
arriesgaríamos a que la circunferencia base quedara demasiado próxima al 
fondo del chavetero mecanizado en el engranaje, lo que lo debilitaría en 
exceso. 
Conviene determinar un diámetro mínimo para cada uno de los piñones de 
nuestro reductor, de manera que no se produzcan problemas como los 
mencionados en el párrafo anterior. 
Para ello, tendremos en cuenta los tamaños estandarizados de chavetas y 
chaveteros que hemos seleccionado en función del diámetro que hemos 
estimado de los árboles de los ejes y que se van a mostrar al final de este 
documento. 
Tratándose de un reductor, el engranaje que situamos en el eje de entrada será 
un piñón, que girará a una velocidad menor que el engranaje al que va 
acoplado, que será una rueda (al contrario que si deseáramos obtener una 
relación de transmisión de multiplicación). 
 
Los módulos estandarizados que se han empleado en el cálculo de los 
diámetros primitivos vienen reflejados a continuación:  
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Si se emplean engranajes de dientes helicoidales (como es en nuestro caso), 
deberemos distinguir entre el módulo normal, 𝑚𝑛 (perpendicular al diente) y el 
aparente, 𝑚𝑡, perpendicular al eje de rotación. 
Recordaremos la fórmula que nos permite calcular el diámetro primitivo de un 
engranaje a partir del módulo y del número de dientes del mismo: 
  
d = m * z 
Por otra parte, los módulos a seleccionar serán aquellos que nos permitan 
construir los piñones sin interferencia. 
 
El número mínimo de dientes para que no aparezca interferencia de generación 
de tallado con una cremallera de corte se obtiene para el dentado helicoidal 
según la expresión: 
 
𝑧𝑚𝑖𝑛 = 
2∗cos (𝛽)
𝑠𝑒𝑛2𝛼𝑡  
 
 
Por otra parte también se define un ángulo de presión real 𝛼𝑛 (normal al diente) 
y el aparente 𝛼𝑡 (en el plano normal al eje de rotación): 
 
 
𝑡𝑔𝛼𝑡 =
𝑡𝑔𝛼𝑛
cos (𝛃)
 
 
También tendremos que tener en cuenta que las ruedas a diseñar no deberían 
de superar valores de en torno a los 150 dientes, aproximadamente. 
Una vez conocidas todas estas limitaciones, se procede al cálculo estimado de 
los dientes de la rueda y del piñón a partir de los módulos estandarizados (los 
módulos empleados son los tangenciales), las relaciones de transmisión ya 
calculadas y los diámetros primitivos estimados en el apartado 3.1.1. 
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Una vez que hemos realizado los cálculos arriba mencionados, procedemos a 
la selección del módulo siguiendo el criterio mencionado y conociendo las 
limitaciones que  se presentan. 
Una vez seleccionado el módulo de acuerdo a las características de nuestro 
reductor, y se han calculado el número de dientes para los engranajes, se 
procede al redondeo de los mismos, y posteriormente se calculan los diámetro 
primitivos de la rueda y el piñón a partir de los números enteros de dientes. 
 
3.2. DATOS INICIALES PARA EL CÁLCULO DE LOS 
ENGRANAJES. 
 
Una vez estimado el diámetro del piñón, de nuevo, redondeamos el valor hasta 
un valor próximo y entero para realizar los cálculos reales de nuestros 
engranajes. 
También emplearemos los siguientes datos iniciales: 
 
 
 
3.3. SELECCIÓN DEL MATERIAL 
 
Previamente al cálculo del ancho de los engranajes deberemos seleccionar 
algunos parámetros importantes. 
A continuación adjuntaremos una tabla de la cual se va a seleccionar un 
material: 
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El material a seleccionar para los engranajes será un acero aleado, 
templado y revenido (el número 7 de la tabla), ya que sus características 
mecánicas son bastante buenas y económicas junto a una dureza Brinell 
bastante decente. 
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Datos del material para los engranajes:  
 
ACERO ALEADO TEMPLADO Y REVENIDO 
 
- E = 206.000 N/m2 
- v = 0.3 
- Dureza Brinell = 200 - 360 
 
3.4. SELECCIÓN DEL LUBRICANTE 
 
En la mayoría de ocasiones bastará con utilizar un solo tipo de aceite para 
lubricar todos los elementos. El tipo de lubricación seleccionado condiciona el 
diseño de la carcasa del reductor, ya que la geometría de la carcasa debe 
permitir que el lubricante pueda llegar a todos los elementos necesarios. 
 
El lubricante elegido para este nuestro reductor ha sido el VG 320, ya que es 
uno de los que más se utiliza en este tipo de aplicaciones. 
 
 
 3.5. SELECCIÓN DEL ANCHO DEL ENGRANAJE 
 
Se pretende que el coeficiente de seguridad a flexión sea mayor al coeficiente 
de seguridad por fallo superficial. Esto se debe a que el fallo por flexión es 
catastrófico y no da indicios de fallo (como pueda ser mediante una grieta, por 
ejemplo), mientras que el fallo superficial es progresivo y suele avisar del fallo, 
normalmente mediante ruidos y vibraciones.  
 
Vamos a calcular, pues, primero el ancho por cálculo a fallo superficial y 
posteriormente el ancho por cálculo a flexión. 
 
3.5.1 Cálculo del ancho a fallo superficial 
La tensión de Hertz, que es la que se va a emplear para el cálculo a fallo 
superficial viene dada por la siguiente expresión: 
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Tomamos un coeficiente de seguridad de 1’5, que consideramos suficiente. 
Este coeficiente viene dado por la expresión: 
 
 
 
 
Y despejando el ancho (b) de la fórmula, se nos queda: 
 
 
 
Donde:  
 
 𝑭𝒕: Es la fuerza tangencial que aparece en el punto primitivo a 
una distancia del centro igual a la mitad del diámetro primitivo. 
 
La obtendríamos de la siguiente manera: 
 
Ft = 
𝑇
𝑑𝑝
2
   T = 
𝑃
𝜔𝑒𝑗𝑒
 
 
Siendo: 
- 𝒅𝒑 =diámetro primitivo. 
- P = potencia. 
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- T = momento torsor. 
- 𝛚𝐞𝐣𝐞 = velocidad angular del eje. 
 
 
 𝑲𝑨 : Es un coeficiente que depende de la aplicación. En nuestro 
caso se va a considerar que la máquina motriz tiene como 
características choques moderados, mientras que la máquina 
motriz tiene como características choques ligeros. Con esto, 
obtenemos un coeficiente de 1,5 en la siguiente tabla: 
 
 
 
 
 𝑲𝑽 : Coeficiente dinámico. Considera las cargas dinámicas 
internas debidas a las vibraciones que generan los engranajes 
sobre cada uno de los ejes: 
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𝑉𝑡 = 𝜔𝑝𝑖ñó𝑛 *
𝑑1
2
 
 
Si  𝐾𝐴 *
 𝐹𝑡
𝑏
 < 100 N/mm     𝑉𝑡 = 100 
 
Mirando la tabla de abajo, obtenemos: 
  𝐾2 = 0,0087 (dientes helicoidales) 
  𝐾1 = 23,9 ( dientes helicoidales y Qiso = 7) 
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 𝑲𝑯𝜷 : Coeficiente de distribución de carga longitudinal. 
 
 
𝐾𝐻𝛽 = 𝐻1 +  𝐻2 * b + 𝐻3 *(
𝑏
𝑑1
)2 
 
 
 𝑲𝑯𝜶 : Coeficiente de distribución de carga transversal. 
 
o Para índices de calidad ISO 6 o inferior:  𝐾𝐻𝛽 = 1  
o Para índices de calidad ISO 7 u 8: 
 
 
 
  
 𝒁𝑯: Coeficiente geométrico. 
 
 
 
Con valores: 
- 𝛽𝑡 = 20º 
- 𝛼𝑡 = 20º 
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 𝒁𝑬: Coeficiente elástico. 
 
 
 
 
 𝒁𝜺 : Coeficiente de conducción. 
 
 
 
Siendo:  
 
 
 
 
 𝑺𝑯𝑷 : Tensión de contacto máxima admisible.  
 
 
 
 
 𝑺𝑯𝑳 : Tensión de contacto límite del material durante 5*10
7 
ciclos de carga (este es el inicio de la zona de larga vida). 
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Donde x es la dureza del material, y A y B son constantes (ver en 
la tabla adjunta): 
 
 
 
 
 𝒁𝑵 : Coeficiente de duración (en función del material y la 
duración deseada). 
 
𝑍𝑁 = 1 
 
 𝒁𝑳 : Coeficiente de viscosidad del lubricante (en función 
del material y tipo del lubricante). 
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 𝒁𝑹 : Coeficiente de rugosidad (en función del tipo de 
material y la rugosidad media). 
 
 
                  
Obteniéndose Rz1 y Rz2 de la tabla siguiente: 
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 𝒁𝑽 : Coeficiente de velocidad (en función del tipo de material y de 
la velocidad tangencial). 
 
 
 
Donde V es la velocidad tangencial en m/s, siendo: 
 
 
  
 𝒁𝑾 : coeficiente de dureza. Este coeficiente considera el 
deterioro que puede ocasionar sobre la rueda, la dureza 
del piñón. 
Calcularemos la rugosidad equivalente Rzh, tomando como 
valores máximos y mínimos, 16 y 3, respectivamente: 
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 𝑍𝑋 : Coeficiente de tamaño. Este coeficiente tiene en 
cuenta el tamaño del diente en su fallo a fatiga. 
 
𝑍𝑋 = 1 
 
 
3.5.2. Cálculo del ancho a flexión 
Para el cálculo a flexión, se va a emplear una expresión que relaciona la 
tensión normal máxima de Lewis y los coeficientes de aplicación, de la que 
obtendremos la tensión normal máxima (modelo de Lewis corregido): 
 
 
 
 
 
Los coeficientes Ka, Kv y Ft son los mismos que para el cálculo a fallo 
superficial. 
 
 Yfa: Coeficiente de forma. Depende de la geometría del diente. 
Sus valores para dentado de altura normal y ángulo de presión de 
20º se pueden obtener mediante la siguiente expresión: 
Para engranajes helicoidales tomamos una u otra expresión en 
función del Zv (número de dientes virtuales) 
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 Ysa: Coeficiente de concentración de tensiones en la base del 
diente. Depende de la geometría del diente y, al igual que sucedía 
con el coeficiente de forma, se pueden obtener sus valores para 
alturas de dentado normal y ángulos de presión de 20º. En este 
caso las expresiones a utilizar son: 
 
 𝒀𝜺: Coeficiente de conducción. Toma en consideración la relación 
de contacto frente al trabajo a flexión del diente del engranaje, y 
su valor es:  
 
 
 
Donde 𝜀𝛼 toma el mismo valor que para presión superficial 
 
𝑌𝐵 : Factor de espesor de aro. Este factor tiene en cuenta que la rotura puede 
producirse a causa de un diámetro de fondo del diente excesivamente próximo 
al diámetro del eje (si es posible, hay que evitar que 𝑠𝑅/ℎ𝑡 < 0,05 ). 
 
 
52 
 
  𝑌𝐵 = 1 
 
 
 
 
 
 
 
 𝑲𝑭𝜷 : Coeficiente de distribución de carga longitudinal. 
 
 
 
 𝑲𝑭𝜶: Coeficiente de distribución de carga transversal. 
Se calcula de la misma manera que 𝑲𝑯𝜶. 
 La tensión normal máxima admisible por el material 𝑆𝐹𝑃, se 
puede obtener de la siguiente manera:  
 
o Tensión límite a fallo por flexión. 
 
 
Donde x es la dureza del material y A y B son constantes (ver tabla adjunta):  
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o 𝑌𝑆𝑇  : Coeficiente de concentrador de tensiones del engranaje de 
referencia. 
 
 
o 𝑌𝑁𝑇 : Coeficiente de duración por flexión. 
 
 𝑌𝑁𝑇 = 1 
 𝑌𝑁𝑇 = 0,85 en aplicaciones críticas. 
 
 YδrT : Coeficiente de sensibilidad a la entalla relativo, considera las 
posibles diferencias entre el concentrador de tensiones del 
engranaje de referencia y el estudiado. 
 
 YRrT : Coeficiente de rugosidad relativa. Cconsidera el efecto de la 
diferencia de rugosidad entre el engranaje de prueba y el que se 
calcula. 
 
 
 Yx : Coeficiente de tamaño. Es función del tipo de material y el módulo 
del engranaje. 
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3.6. RESUMEN DEL PROCEDIMIENTO DE DIMENSIONADO. 
 
El proceso de diseño habitual consta de las fases siguientes: 
 
1.- Obtención de las posibles soluciones geométricas para los módulos 
normalizados de utilización preferente (punto 2.3.2) 
 
 
2.- Selección de un material y una de las posibles soluciones geométricas. 
 
3.- Para un coeficiente de seguridad dado X, se obtiene el ancho del engranaje 
necesario por fallo superficial. 
 
 
 
     XH   =  X   ↔bH    
 
El objetivo del dimensionado resistente del engranaje es la obtención de 
coeficientes de seguridad que siendo superiores al mínimo exigido (X) cumplan 
 
 
                                  𝑋𝐹   >𝑋𝐻   ≥X 
 
 
debido a que el fallo por flexión es catastrófico, mientras que el fallo superficial 
es de tipo progresivo. 
 
 
4.- Con ese ancho obtenido se calcula el coeficiente de seguridad que se 
tendría a flexión. Si  𝑋𝐹   < X volver al paso 2 y seleccionar una solución con 
 
 
5.- Cuando se logre una solución que cumpla XF > XH. 
 
 
Se realiza la siguiente comprobación 
- b > 2·d1 seleccionar un material con mejores características y volver a pto. 2 
- b << d1 seleccionar un material con peores características y volver a pto. 2 
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3.7. RESULTADO FINAL 
 
3.7.1 DIÁMETROS DE PIÑÓN Y RUEDA (1ª y 2ª etapa ) 
Una vez que ya se ha explicado el procedimiento a seguir y se han detallado 
cada una de las variables y expresiones que debemos utilizar, se procede al 
cálculo de cada una de las etapas siguiendo los pasos mencionados 
anteriormente.  
Los datos que se adjuntan a continuación, han sido calculados haciendo uso de 
la Hoja de Cálculo  “Cálculo de engranajes v2.xls” . 
 
 
Los resultados que se han obtenido son:  
 
 
 
ETAPA 1 2 
𝑚𝑛 (mm) 2,5 2,5 
𝑧𝑝𝑖ñó𝑛 18 20 
𝑧𝑟𝑢𝑒𝑑𝑎  55 61 
 
𝑑𝑝𝑖ñó𝑛 (mm) 
46,62 51,8 
𝑑𝑟𝑢𝑒𝑑𝑎  (mm) 142,45 158 
𝑖𝑐𝑎𝑙𝑐𝑢𝑙𝑎𝑑𝑎  3,056 3,05 
𝑖𝑡𝑜𝑡𝑎𝑙  9,32 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
56 
 
 
3.7.2. ANCHO DE LOS ENGRANAJES  
                   
 
 
 
 
 
            Ancho de los engranajes de la primera etapa 
 
 
 
A la hora de hacer los planos y de aquí en adelanta el valor del ancho del engranaje de la 
primera etapa que se tomará como aproximación al valor de cálculo obtenido será de b1 = 40 
mm. 
 
 
 
 
 
 
 
 
Ancho de los engranajes de la segunda etapa 
 
 
 
Al igual que hicimos con los engranajes de la primera etapa, redondeamos el valor del ancho 
de los engranajes de la segunda etapa.  
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El resultado final obtenido es, pues :  
 
 
 
 
PRIMERA ETAPA   b= 40 mm 
 
SEGUNDA ETAPA  b= 64 mm 
 
 
 
 
 
 
 
3.7.3 COEFICIENTES DE SEGURIDAD 
 
Al igual que hicimos con la geometría de nuestros engranajes, procederemos a 
exponer el valor obtenido de nuestros coeficientes de seguridad, para nuestros 
engranajes. Mostraremos solamente el coeficiente de seguridad calculado a 
flexión, siendo este el más desfavorable, como ya hemos explicado 
anteriormente.  
 
 
 
 
 
 
Coeficiente de seguridad para la primera etapa 
 
 
 
 
 
 
Coeficiente de seguridad para la segunda etapa 
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4. DIMENSIONADO DE LOS EJES 
 
4.1. SELECCIÓN DEL TIPO DE MATERIAL 
 
 
 
El material empleado para la fabricación de los ejes de nuestro reductor será 
un acero 4140, F-1252 de la norma UNE, normalizado, como se muestra en el 
anexo “TABLA Nº4”. 
 
Las características de este acero son:  
 
 
 Su = 1120 MPa  
 
 
 Sy = 1040 MPa  
 
 
 Dureza HB = 321  
 
 
 Módulo de Young: E = 2,1*105 Mpa  
 
 
 Módulo de elasticidad transversal: G = 8,1* 104 Mpa  
 
 
 
 
 
 
4.2. SELECCIÓN DE LA CONFIGURACIÓN 
 
Una vez seleccionado el material de los ejes del reductor pasaremos a 
seleccionar la configuración según la cual se disponen estos en el espacio. 
En este proceso de selección se han tenido en cuenta criterios tales como: 
 
 Lograr un diseño compacto. 
 El diseño de la carcasa debe ser lo más sencillo posible. 
 
 
En la siguiente figura se mostrarán las disposiciones más comunes para 
reductores y multiplicadores de dos etapas: 
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En nuestro caso nos conviene una configuración del tipo A. 
 
 
 
 
 
 
 
 
4.3. CONSIDERACIONES SOBRE EL CÁLCULO 
 
 
4.3.1. Cálculo a rigidez torsional 
 
Se ha realizado el cálculo a rigidez torsional en el apartado 3.1.1. 
 
 
4.3.2.  Cálculo a fatiga 
 
A continuación vamos a pasar a la comprobación de los ejes (o árboles) a 
fatiga. La fatiga sucede, como ya sabemos, cuando un elemento se ve 
sometido a un nivel de esfuerzos y tensiones alternante. 
Se considera como un caso de fatiga de alto ciclo, por lo que se hace la 
hipótesis de que tensiones y deformaciones son proporcionales. Es decir, 
haremos un enfoque en tensiones. 
En los aceros aparece un nivel de tensiones alternante, debajo del cual la fatiga 
no suele aparecer. A este valor se le denomina límite de fatiga (Se). Este valor 
corresponde a la tensión que se produce para una vida del material de 106 
ciclos, es decir, que si el componente ya ha pasado los 106 ciclos ya no fallará 
por fatiga. 
En nuestro caso los árboles se calcularán para vida infinita. 
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4.3.2.1. Procedimiento de cálculo. 
 
El procedimiento a seguir para el cálculo a fatiga de nuestros ejes se explica a 
continuación. 
El dimensionado de los ejes se ha realizado teniendo en cuenta las 
dimensiones de los engranajes, casquillos, arandelas,… Definiendo las cotas 
de los mismos y sus dimensiones. 
Previamente al cálculo de diseño de los ejes, se han seleccionado, para cada 
uno de ellos, unos rodamientos lo suficientemente grandes como para ser 
capaces de soportar la fuerza que ejercen sobre ellos los engranajes 
fácilmente. Así, conseguimos que cuando realicemos los cálculos de los ejes a 
fatiga, no habrá problema alguno, y posteriormente se podrán seleccionar 
rodamientos que se ajustan a nuestras especificaciones.  
 
Una vez que hemos definido las dimensiones y secciones de nuestros ejes, 
procedemos al cálculo de la deflexión lateral, así como procederemos al cálculo 
de las fuerzas que aparecen sobre nuestras ruedas dentadas y que también 
tienen efecto en los árboles del reductor. 
 
Cabe mencionar que es preciso calcular la deflexión en nuestros ejes tanto en 
el plano XY como en el plano XZ, ya que las fuerzas radiales, axiales y 
tangenciales no actúan en los mismos planos. 
 
Una vez que ya hemos calculado los momentos generados en la deflexión de 
nuestros ejes causados por las fuerzas ya mencionadas, se realizarán los 
módulos de los mismos: 
 
 
 
 
 
Posteriormente y partiendo de los datos estimados anteriormente (como el 
diámetro del eje), calcularemos el coeficiente de seguridad para los valores 
calculados en la deflexión de los ejes y nuestras fuerzas obtenidas en el cálculo 
de los engranajes, así como los momentos generados por estas.  
 
 
Para esto, empleamos la expresión: 
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Siendo:  
 
 
  X : Coeficiente de seguridad 
 Se: Límite de fatiga en cada sección. 
 d: diámetro del eje. 
 M: momento flector 
 Kf: factor de concentrador de tensiones. 
 
 
Unos valores del coeficiente de seguridad X, superiores a 1,5 se considerarán 
aceptables y podremos definir el valor del diámetro del eje y los momentos 
calculados como válidos. 
 
 
 
 
4.3.2.2. Factores modificativos del límite de fatiga. 
 
El límte de fatiga de un elemento se obtiene de la siguiente fórmula: 
 
 
 
 
Siendo: 
 
 
 Ka: Factor de superficie. 
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 Kb: Factor de tamaño. 
 
 
 
 
 
 Ke: Factor de confiabilidad. 
 
 
 
 
 
 Kf: Factor de concentrador de tensiones. 
 
 
Se estima con la expresión: 
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Siendo:  
 
o Kf: factor del concentrador de tensiones, que se obtiene mediante 
gráficas. 
o q: Factor de sensibilidad a la entalla. 
 
 
 
 
 
o α: constante del material. Depende del tipo de material utilizado, 
 
Para un acero como el que vamos a utilizar nosotros (para temple y revenido), 
la constante “α” toma un valor de α=0,064 mm 
 
o ρ: radio de acuerdo. 
 
:  
 
 
 
4.3.3. Cálculo a deflexión lateral. 
 
 
La deflexión lateral de los árboles deberá estar limitada y hay que comprobar 
que no supere dichos límites. En concreto, los siguientes:  
 
 
En engranajes cilíndricos: buscaremos una pendiente menor de 0,0005 rad. 
 
Para rodamientos rígidos de bolas:   Pendiente menor de 0,002 rad. 
 
Para rodamientos de rodillos cilíndricos: Pendiente menor de 0,001 rad 
 
Por útlimo, para rodamientos de rodillos cónicos: Pendiente menor de 0,0008 
rad. 
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4.4. PROCEDIMIENTO PARA EL CÁLCULO A FATIGA 
 
 
 
4.41. Determinación de fuerzas actuantes. 
 
 
Los valores de cada una de las tres fuerzas que actúan sobre los ejes se 
obtienen mediante las expresiones siguientes : 
 
 
 
 
 
 
 
 
Siendo:  
 
α = ángulo de presión 
 
β = ángulo de hélice 
 
 
 
Como resultados de las fuerzas que nuestros engranajes ejercen sobre los ejes 
obtenemos los siguientes:  
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Una vez que hemos calculado las fuerzas de los engranajes sobre los ejes 
pasamos al cálculo por deflexión lateral. 
 
 
 
 
4.4.2. Determinación de reacciones y momentos flectores. 
 
 
El cálculo de reacciones y de esfuerzos se hacen en base a lo que sabemos de 
Resistencia de Materiales, y viene en este trabajo adjunto en el Excel “Eje XXX 
– Diseño a fatiga.xls”, para cada uno de los 3 ejes de nuestro reductor.  
 
 
 
Para calcular los esfuerzos en los apoyos y calcular los coeficientes de 
seguridad, es necesario conocer las dimensiones de los ejes y realizar dos 
hipótesis de cálculo según el sentido de giro del motor. La única 
componente que permanece constante es la radial, sin embargo la tangencial y 
la axial para las mismas características de la transmisión, mantienen su valor, 
pero no la dirección. 
 
La sección más crítica, en cuanto a resistencia, no tiene por qué coincidir con la 
correspondiente al máximo momento flector. En primer lugar hay que indicar 
que también hay que considerar simultáneamente la transmisión de momentos 
torsores y fuerzas axiales. La combinación de estos esfuerzos es la que 
determina la sección más crítica. Por otra parte, como los ejes y árboles no son 
de sección constante, las tensiones producidas en cada sección dependerán 
del diámetro de la misma. Además existirán concentradores de tensiones que 
aumentarán localmente la tensión en ciertas secciones. Todo esto implica que 
puede ser necesario analizar diferentes secciones para determinar cuál es la 
más crítica con respecto al fallo. 
 
 
Por estos motivos el diseño de los ejes se realiza de forma iterativa, hasta 
encontrar el diseño óptimo, que cumple con todos los criterios de cálculo. 
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4.4.3. Cálculo de solicitaciones 
 
 
Para el cálculo de las solicitaciones, a fin de evitar un sobredimensionado de 
los rodamientos, se diseñan los ejes con un extremo libre y otro fijo, tal y como 
se muestra en la siguiente figura. 
 
 
 
 
 
Figura 2.2.2: Extremos fijo y libre en un eje 
 
 
 
 
Para el cálculo de las fuerzas de reacción en los apoyos, se calcula como un 
eje isostático mediante las correspondientes ecuaciones de equilibrio. 
 
 
 
 
 
 
 
 
Al aparecer fuerzas sobre los dientes de los engranajes en tres direcciones 
perpendiculares, es necesario llevar a cabo un análisis de momentos flectores 
considerando dos planos perpendiculares, obteniendo los momentos flectores 
totales a partir de su composición vectorial (ecuación 2.2.4). 
 
 
 
 
𝑀𝑇𝑂𝑇𝐴𝐿 =  √(𝑀𝑧)2  +  (𝑀𝑦)2 
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GIRO ANTIHORARIO DEL MOTOR DE INDUCCIÓN 
  
 
Reacciones eje Y Reacciones eje Z F. Resultante normal Reacciones eje X 
𝑅𝐴,𝑌 (N) 𝑅𝐵,𝑌 (N) 𝑅𝐴,𝑍 (N) 𝑅𝐵,𝑍 (N) 𝐹𝑅,𝐴 (N) 𝐹𝑅,𝐵 (N) 𝐹𝑎,𝐴 (N) 𝐹𝑎,𝐵 (N) 
-540,07 -236,6 -471,5 -471,5 486,19 527,5 0 -252,9 
 
 
GIRO HORARIO MOTOR 
 
Reacciones eje Y Reacciones eje Z F. Resultante normal Reacciones eje X 
𝑅𝐴,𝑌 (N) 𝑅𝐵,𝑌 (N) 𝑅𝐴,𝑍 (N) 𝑅𝐵,𝑍 (N) 𝐹𝑅,𝐴 (N) 𝐹𝑅,𝐵 (N) 𝐹𝑎,𝐴 (N) 𝐹𝑎,𝐵 (N) 
-236,6 -118,7 471,5 471,5 527,5 486,2 0 252,9 
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GIRO ANTIHORARIO DEL MOTOR DE INDUCCIÓN 
 
 
Reacciones eje Y Reacciones eje Z F. Resultante normal Reacciones eje X 
𝑅𝐴,𝑌 (N) 𝑅𝐵,𝑌 (N) 𝑅𝐴,𝑍 (N) 𝑅𝐵,𝑍 (N) 𝐹𝑅,𝐴 (N) 𝐹𝑅,𝐵 (N) 𝐹𝑎,𝐴 (N) 𝐹𝑎,𝐵 (N) 
-69,6 -544,6 -184,7 -1444,3 197,3 1543,5 0 -936,1 
 
 
 
 
 
 
GIRO HORARIO MOTOR 
 
Reacciones eje Y Reacciones eje Z F. Resultante normal Reacciones eje X 
𝑅𝐴,𝑌 (N) 𝑅𝐵,𝑌 (N) 𝑅𝐴,𝑍 (N) 𝑅𝐵,𝑍 (N) 𝐹𝑅,𝐴 (N) 𝐹𝑅,𝐵 (N) 𝐹𝑎,𝐴 (N) 𝐹𝑎,𝐵 (N) 
-69,6 -544,3 184,7 1444,3 197,3 1543,5 0 936,1 
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GIRO ANTIHORARIO DEL MOTOR DE INDUCCIÓN 
 
 
 
Reacciones eje Y Reacciones eje Z F. Resultante normal Reacciones eje X 
𝑅𝐴,𝑌 (N) 𝑅𝐵,𝑌 (N) 𝑅𝐴,𝑍 (N) 𝑅𝐵,𝑍 (N) 𝐹𝑅,𝐴(N) 𝐹𝑅,𝐵 (N) 𝐹𝑎,𝐴 (N) 𝐹𝑎,𝐵 (N) 
836,9 2073,2 6028,6 -13750,6 6086,4 13906 0 -2070,8 
 
 
 
 
 
GIRO HORARIO MOTOR 
 
 
Reacciones eje Y Reacciones eje Z F. Resultante normal Reacciones eje X 
𝑅𝐴,𝑌 (N) 𝑅𝐵,𝑌 (N) 𝑅𝐴,𝑍 (N) 𝑅𝐵,𝑍 (N) 𝐹𝑅,𝐴 (N) 𝐹𝑅,𝐵 (N) 𝐹𝑎,𝐴 (N) 𝐹𝑎,𝐵 (N) 
3706,9 -796,8 -6028,6 -1693,4 7077,1 1871,5 0 2070,8 
 
 
 
 
4.5- CÁLCULO A DEFLEXIÓN LATERAL. RESULTADOS.   
 
 
Debemos limitar la deflexión lateral del eje, ya que los componentes podrían estar 
funcionando bajo esfuerzos diferentes, dando lugar a un mal funcionamiento y, en 
consecuencia, a una reducción de la vida de los componentes. Se tomarán como 
referencia los siguientes valores estipulados por el D.I.M.M.: 
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 En ejes con engranajes cilíndricos de dientes rectos es conveniente una 
separación menor de 0.01.mn, siendo el modulo en mm, y la mitad de 
este valor si se trata de engranajes de dientes helicoidales.  
 
 
 En engranajes cilíndricos la pendiente ha de ser menor de 0.0005rad  
 
 
 
 En rodamientos rígidos de bolas la pendiente ha de ser menor de 
0.002rad.  
 
 En rodamientos de rodillos cilíndricos la pendiente ha de ser menor de 
0.001rad.  
 
 En rodamientos de rodillos cónicos la pendiente ha de ser menor de 
0.0008rad.  
 
 
Para evaluar la deflexión lateral de los ejes se empleara una hoja de cálculo de 
Excel a fin de agilizar el proceso de cálculo lo máximo posible. En los ejes de 
entrada y salida la dirección de la fuerza radial exterior será aquella que resulte 
más desfavorable. 
 
 
 
Las capturas de pantalla que se van a mostrar a continuación corresponde al 
cálculo estático que realiza nuestra hoja de cálculo automáticamente, al 
introducir los valores de la longitud de las secciones, y los esfuerzos en cada 
una de ellas (ya calculados antes). 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
71 
 
EJE DE ENTRADA 
 
EJE Y-X GIRO ANTIHORARIO 
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Para el primer estado de carga comprobamos que cumple con los requisitos establecidos. 
Ahora analizaremos el segundo caso: 
 
 
 
EJE Y-X GIRO HORARIO 
 
 
 
 
 
 
Podemos observar que el primer estado de carga es más desfavorable desde el punto de 
vista de momentos flectores. Una vez comprobado que no tenemos deformaciones 
excesivas, podemos realizar la comprobación a fatiga de las secciones críticas. 
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EJE Z-X GIRO ANTIHORARIO 
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EJE Z-X GIRO HORARIO 
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EJE INTERMEDIO 
 
EJE Y-X GIRO ANTIHORARIO 
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EJE Y-X GIRO HORARIO 
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EJE Z-X GIRO ANTIHORARIO 
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EJE Z-X GIRO HORARIO 
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EJE SALIDA 
 
EJE Y-X GIRO ANTIHORARIO 
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EJE Y-X GIRO HORARIO 
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EJE Z-X GIRO ANTIHORARIO 
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EJE Z-X GIRO HORARIO 
 
 
 
 
 
 
 
Una vez realizado todos los análisis a deflexión se puede comprobar que se 
cumplen los requerimientos. 
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4.6. RODAMIENTOS 
 
 
Para obtener los datos característicos de los rodamientos se ha consultado el 
catálogo online de SKF. 
 
 
4.6.1. Selección del tipo de rodamiento a utilizar 
 
Se van a emplear rodamientos rígidos de bolas de la marca SKF. Los 
rodamientos de bolas de ranura profunda y de una sola hilera constituyen el 
tipo más común de rodamientos. El radio de las superficies de rodadura de los 
aros interior y exterior en estos rodamientos es ligeramente superior al de las 
bolas.  
Las características principales de estos rodamientos se resumen en las 
siguientes: 
 
− Pueden absorber carga radial y axial en ambas direcciones. 
− El par torsor de fricción es muy bajo, lo cual los hace muy apropiados en 
aplicaciones en que se requiera alta velocidad de funcionamiento y 
rendimiento. 
− Se puede alcanzar gran precisión geométrica al fabricar las bolas, lo cual 
hace que el nivel de ruido y vibraciones que producen sea muy bajo. 
− Pueden suministrarse prelubricados y sellados, con protecciones laterales y 
con anillos exteriores. 
− Así mismo también existen rodamientos de este tipo con dos hileras de bolas. 
 
 
 
4.6.1.1. Capacidad de carga. 
 
Lo primero que se calcula es la capacidad de carga, que es la carga máxima a 
la que pueden estar sometidos los rodamientos de nuestro reductor. Esta 
depende de las reacciones que hemos calculado ya en apartados anteriores y 
la fórmula que utilizaremos será:  
 
 
F = X * Fr + Y * Fa 
 
 
Siendo: 
 
F   es la carga equivalente en kN  
 
Fr es la carga radial en kN 
 
Fa es la carga axial en kN 
 
84 
 
X es el factor radial en kN 
 
Y es el factor axial en kN 
 
 
 
 
De las diapositivas de clase de la asignatura Diseño de máquinas II obtenemos 
X e Y, según la siguiente tabla: 
 
 
 
 
 
Si Fa/Fr <= e             Feq = Fr 
 
Si Fa/Fr > e               Feq = X*Fr + Y*Fa 
 
 
C0 y fo del catálogo 
 
 
4.6.1.2. Vida de los rodamientos 
 
Como norma general para este tipo de aplicaciones se ha comprobado que un 
intervalo razonable en horas de vida de los rodamientos es de 20.000  a 40.000 
horas.  
Para hacer los cálculos y seleccionar de manera definitiva nuestros 
rodamientos tendremos que elegir la vida nominal. Cogeremos un valor 
intermedio de 30.000 horas.  
 
La siguiente tabla corrobora lo que acabamos de decir en el párrafo de arriba: 
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La duración de nuestros rodamientos se obtiene mediante la siguiente 
ecuación: 
 
 
 
siendo: 
 
 𝐿10         la vida nominal en horas sacada de la tabla anterior. 
 
a1            factor corrector por fiabilidad 
 
aISO        factor corrector por condiciones de trabajo del lubricante  
 
 
 
 
4.6.1.3  Capacidad de carga dinámica. 
 
La capacidad de carga dinámica la vamos a calcular a partir de la siguiente 
ecuación: 
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Siendo: 
 
𝐿10     la vida nominal de nuestros rodamientos  
 
C     la capacidad de carga dinámica  
 
F     la carga equivalente en kN 
 
n     es un factor que depende del tipo de rodamientos a utilizar  
 
 
 
Despejando en  la ecuación anterior la capacidad de carga dinámica nos 
queda: 
 
 
 
 
 
 
            
Para cada uno de los rodamientos que irán alojados en los respectivos ejes y 
para los dos sentidos de giro (horario y antihorario) seguiremos este proceso. 
Si la capacidad de carga calculada fuera muy inferior a la del rodamiento 
preseleccionado, simplemente seleccionamos otro con menor diámetro externo 
(incidir en que el rodamiento preseleccionado ha sido el de mayor diámetro 
externo de toda la gama de rodamientos cuyo diámetro interno es igual al del 
eje correspondiente), hasta que la capacidad de carga calculada sea menor a 
la del rodamiento a seleccionar y, por lo tanto, poder asegurar así que el 
rodamiento seleccionado vaya a resistir los esfuerzos a los que vaya a ser 
sometido. 
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4.6.2.  Factores de corrección de vida 
 
4.6.2.1 Por fiabilidad (a1) 
 
Para este nuestro reductor vamos a suponer una probabilidad de fallo del 5%, 
por lo que la fiabilidad asciende al 95%, por lo que nuestro factor a1 de 
fiabilidad será para cada uno de los rodamientos de nuestro reductor de 0,64 
como se puede ver en la tabla siguiente: 
 
 
 
Tabla 2.5.1. Factor de fiabilidad a1 
 
 
 
4.6.2.2. POR CONDICIONES DE TRABAJO (aiso) 
 
Este factor corrector, viene expresado normalmente en función de la relación 
entre la carga y la carga límite de fatiga del rodamiento Pu (fuerza que nunca 
ocasionaría el fallo si la lubricación es adecuada), de la contaminación del 
lubricante, de su viscosidad a la temperatura de trabajo y de las dimensiones 
del rodamiento y su velocidad de trabajo. 
 
La norma ISO 281:2007 describe el proceso para calcular el coeficiente a ISO , 
según se detalla a continuación:  
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1. Primero se calcula la viscosidad relativa en función de las siguientes 
expresiones: 
 
Ecuación 2.5.2. 
 
 
 
 
 
Para el eje de entrada se hará uso de la expresión de abajo, mientras que para 
el intermedio y para el de salida utilizaremos la de arriba, ya que la velocidad 
de cada uno de los ejes disminuye. 
 
 
 
2. Se obtiene la viscosidad del aceite para la temperatura de funcionamiento 
del rodamiento. El lubricante utilizado para el reductor es ISO VG 320  y la 
temperatura de trabajo en ningún caso superará los 85ºC.  Para nuestro caso 
particular, vamos a suponer una temperatura de trabajo de 35ºC. 
 
 
La ecuación de Walther nos muestra la relación entre viscosidad y temperatura  
 
 
          Ecuación 2.5.2.1 
 
A y B son constantes a determinar para cada lubricante a partir de los 
datos de viscosidad  medidos a dos temperaturas distintas (Ta y 
Tb), quedando: 
 
 
         Ecuación 2.5.2.2 
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Ecuación 2.5.2.3 
 
 
Obteniéndose la viscosidad cinemática a cualquier temperatura como: 
 
 
 
  
         Ecuación 2.5.2.4 
 
 
En la siguiente tabla se muestran las viscosidades del aceite para las 
temperaturas TA= 40ºC y TB =100ºC y la temperatura de trabajo T. 
 
 
 
 
4.7. Dimensionado de uniones a torsión. 
 
Los engranajes estarán unidos al eje mediante chavetas. 
 
 
Para asegurar que la chaveta es suficientemente grande se calcula su longitud 
como: 
 
 
L≥1.25∙d 
 
 
Donde L es la longitud de la chaveta y d es el diámetro del eje. 
 
 
 
4.7.1. CHAVETA DEL EJE DE ENTRADA:  
 
 
Para el eje de entrada la longitud de la chaveta será: 
 
L= 1.25* 20 = 25 mm 
 
Por tanto la longitud que escogeremos será de 25 mm. 
 
La dimensión de las chavetas serán 6 x  6 mm. 
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4.7.2. CHAVETA DEL EJE INTERMEDIO:  
 
 
Para el eje de entrada la longitud de la chaveta será:  
 
L= 1.25*25 = 31,25 mm  
 
Por tanto la longitud que escogeremos será de 32 mm.  
 
La dimensión de las chavetas serán 8 x 7 mm. 
 
 
 
4.7.3 - CHAVETA DEL EJE DE SALIDA:  
 
 
Para el eje de entrada la longitud de la chaveta será:  
 
L= 1.25*35 = 43,75 mm  
 
Por tanto la longitud que escogeremos será de 44 mm.  
 
La dimensión de las chavetas serán 10 x 8mm. 
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1. INTRODUCCIÓN  
 
 
En este documento definiremos las exigencias de índole técnica y legal que 
han de regir para la ejecución del proyecto. 
 
 
1.1- OBJETIVO 
 
El objetivo principal del pliego de condiciones es exponer de forma clara todas 
aquellas 
exigencias técnicas, económicas y legales que deben quedar satisfechas en la 
ejecución del proyecto. Se tendrá en cuenta la normativa vigente a la hora de la 
realización del proyecto. 
 
El proyectista se basará en esas normas a la hora de la elaboración del 
proyecto, limitando su responsabilidad, y por tanto no haciéndose cargo de los 
inconvenientes que puedan derivarse por el incumplimiento o modificación de 
alguna parte del proyecto sin consulta y aprobación previa. 
 
 
1.2- DOCUMENTOS QUE DEFINEN EL PRODUCTO 
 
El reductor de velocidad desarrollado en este proyecto viene definido por los 
siguientes documentos básicos: 
 
 
 Memoria descriptiva  
 
 Planos  
 
 Pliego de condiciones  
 
 Presupuesto  
 
 
 
1.3- RELACIÓN ENTRE LOS DOCUMENTOS 
 
En el caso  de que se produzcan incompatibilidades entre los diferentes 
documentos de los que se compone el  proyecto, se establecerá una serie 
de prioridades, que detallamos a continuación: 
 
 
 
 
 El documento primero (Memoria descriptiva) tiene prioridad sobre el 
resto de documentos del presente proyecto en el ámbito de la 
fabricación y elección de los materiales.  
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 El documento segundo (Planos) tiene prioridad sobre el resto de 
documentos del presente proyecto en el ámbito del dimensionado de 
todos los elementos.  
 
   El documento tercero (Pliego de condiciones) tiene prioridad sobre el 
resto de documentos del presente proyecto en el ámbito de la normativa 
y la calidad de fabricación del producto.  
 
 
  El documento cuarto (Presupuesto) tiene prioridad sobre el resto de 
documentos del presente proyecto en el ámbito del coste de fabricación 
de los elementos que componen el reductor de velocidad.  
 
En cualquier caso el documento primero tiene preferencia sobre el resto en 
caso de contradicción. Siendo este documento el eje principal del presente 
proyecto. 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 124 
 
2. PLIEGO DE CONDICIONES TÉCNICAS 
 
En este apartado se regulan las características de cada uno de los 
componentes de nuestro reductor y los procesos de fabricación a los que 
deben ser sometidos. Sirve además de complemento a los apartados de 
memoria y planos. 
 
 
 
2.1- MATERIALES  
 
Se van a enumerar a continuación los diferentes materiales que se emplean 
para cada uno de los componentes a utilizar. 
 
2.1.1- Engranajes 
 
Para la fabricación de los engranajes, tanto para los piñones como para las 
ruedas, emplearemos un acero aleado, templado y revenido denominado 
20MnCr5, con valor en la tabla ISO 6336-5 para engranajes de V. Este acero 
tiene las siguientes características según la norma UNE-EN 10083-3:2008: 
 
 
 
 Resistencia a rotura (Su): 980 MPa 
 
 
 Resistencia a fluencia (Sy): 735 MPa 
 
 
 Dureza superficial: HB 302 – HV 317 
 
 
 
La composición química de este material es la siguiente: 
 
C: 0.2 % 
 
Mn: 1.25 % 
 
Cr: 1.15 % 
 
 
 
 
 
 
 
 125 
 
El control de calidad de este material se realizará mediante la revisión y 
comprobación de los certificados que el fabricante debe aportar, siendo 
imprescindible las características relativas a su composición química, limite 
elástico, resistencia a tracción y dureza superficial. 
 
 
 
2.1.2- Árboles 
 
 
En la fabricación de los árboles (de los tres), emplearemos un acero aleado 
denominado 42CrMo4 según la norma UNE-EN 10027-1:2006 y 4140 F-1252 
según la denominación AISI. Se trata de un acero templado 840 ºC y revenido 
otros 540 ºC. Así, las características mecánicas de nuestro acero son las 
siguientes: 
 
 Resistencia a rotura (Su): 1120 MPa 
 
 Resistencia a fluencia (Sy): 1040 MPa 
 
 Dureza superficial: HB 321 
 
 Elongación: 14 % 
 
 
 
Y la composición química correspondiente será: 
 
 
 C: 0.42% 
 
 Mn: 0.75% 
 
 Cr: 1.05% 
 
 Mo: 0.22% 
 
 
 
El control de calidad de este material se llevará a cabo mediante la revisión y 
comprobación de los certificados que el fabricante debe aportar, siendo 
indispensable que figuren las características relativas a su composición 
química, limite elástico, resistencia a tracción, dureza superficial y 
alargamiento. 
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2.1.3- Cárter y tapas del reductor 
 
En la fabricación del cárter y la tapa del reductor, emplearemos una fundición 
gris denominada EN-GJL-250 según la norma UNE-EN 1561:2011.Las 
características mecánicas de este material son las siguientes:  
 
 
 Resistencia a tracción (Sut): 250 MPa  
 
 
 Resistencia a compresión (Suc): 900 MPa 
 
 
 Dureza superficial: HB 180  
 
 
 
 
El control de calidad de este material se llevará a cabo mediante la revisión y 
comprobación de los certificados que el fabricante debe aportar, siendo 
indispensable que figuren las características relativas a su resistencia a 
tracción, resistencia a compresión y dureza superficial. 
 
 
 
 
2.2- CONDICIONES DE EJECUCION 
 
 
2.2.1- Descripción del proceso  
 
2.2.1.1- Piñón de la primera etapa 
 
 
 
En la fabricación del piñón de entrada se empleará una pieza cilíndrica 
de 50 mm de diámetro y una longitud de 50 mm en bruto. Partimos de unas 
medidas superiores para evitar cualquier imperfección superficial que se diera 
en el material. 
 
 
El proceso de mecanizado comienza en el torno, donde  se seguirán los 
siguientes pasos: 
 
 
 Refrentado de las caras, con el cambio de longitud necesario en 
esta pieza. 
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 Cilindrado interior de 20 mm. 
 
 Cilindrado exterior de 47 mm. 
 
 
 
Las operaciones de torneado se realizaran dos veces, primero  una de 
desbaste y luego otra de acabado. 
 
 
Una vez realizadas estas operaciones utilizamos la fresadora. Con ella 
realizaremos los pasos siguientes : 
 
 
 Tallado de los dientes. 
 
 Ranurado para dar cabida a la chaveta. 
 
 
Con todas estas operaciones tendríamos  listo para su montaje el piñón 
de la primera etapa. 
 
 
 
 
2.2.1.2- Rueda de la primera etapa 
 
En la fabricación de la rueda de la primera etapa se empleará una pieza 
cilíndrica de 150 mm de diámetro y una longitud de 50 mm en bruto. Partimos 
de unas medidas superiores para evitar cualquier imperfección superficial que 
se diera en el material. 
 
El proceso de mecanizado comienza en el torno, en el que se siguen los 
siguientes pasos: 
 
 
 
 Refrentado de las caras, con el cambio de longitud necesario en 
esta pieza. 
 
 Cilindrado interior de 25 mm. 
 
  Cilindrado exterior de 143 mm. 
 
Las operaciones de torneado se realizaran dos veces, una de desbaste y otra 
de acabado. 
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Una vez realizadas estas operaciones empleamos la fresadora. Con ella 
realizaremos los siguientes pasos: 
 
 
 Tallado de los dientes. 
 
  Ranurado para dar cabida a la chaveta. 
 
 
Con todo ello tendríamos la rueda de la primera etapa lista para su 
montaje. 
 
 
 
 
2.2.1.3- Piñón de la segunda etapa 
 
En la fabricación del piñón de la segunda etapa se empleará una pieza 
cilíndrica de 60 mm de diámetro y una longitud de 70 mm en bruto. 
Partimos de unas medidas superiores para evitar cualquier imperfección 
superficial que se diera en el material. 
 
El proceso de mecanizado comienza en el torno, en el que se seguirán 
los siguientes pasos: 
 
 Refrentado de las caras. 
 
 Cilindrado interior de 25 mm. 
 
 Cilindrado exterior de 158 mm. 
 
En las operaciones de torneado se realizaran dos veces, una de 
desbaste y otra de acabado. 
 
 
Una vez realizadas estas operaciones empleamos la fresadora. Con 
ella realizaremos los siguientes pasos: 
 
 
 Tallado de los dientes. 
 Ranurado para dar cabida a la chaveta. 
 
Con todo ello tendríamos el piñón de la segunda etapa listo para su 
montaje. 
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2.2.1.4- Rueda de la segunda etapa 
En la fabricación de la rueda de la segunda etapa se empleará una 
pieza cilíndrica de 170 mm de diámetro y una longitud de 70 mm en 
bruto. Partimos de unas medidas superiores para evitar cualquier 
imperfección superficial que se diera en el material. 
 
El proceso de mecanizado comienza en el torno, donde se seguirán 
los siguientes pasos: 
 
 Refrentado de las caras, con el cambio de longitud necesario en 
esta pieza. 
 
 Cilindrado interior de 35 mm.  
 
  Cilindrado exterior de 158 mm. 
 
Las operaciones de torneado se realizaran dos veces, una de desbaste y otra 
de acabado. 
 
Una vez realizadas estas operaciones empleamos la fresadora. Con ella 
realizaremos los siguientes pasos:  
 Tallado de los dientes.  
 Ranurado para dar cabida a la chaveta.  
 
Con ello tendríamos la rueda de la segunda etapa lista para su montaje. 
 
 
2.2.1.5- Árbol de entrada 
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En la fabricación del árbol de entrada se empleará una pieza cilíndrica de 30 
mm de diámetro y una longitud de 125 mm en bruto. Partimos de unas medidas 
superiores para evitar cualquier imperfección superficial que se diera en el 
material. 
 
El proceso de mecanizado comienza en el torno, en el que se seguirán los 
siguientes pasos: 
 
 Refrentado de las caras.  
    Cilindrado inicial con diámetro de 15 mm. 
 Cilindrado con un diámetro de 20 mm de 66 mm de longitud. 
 
 
 Cilindrado con un diámetro de 15 mm de 16 mm de longitud por el lado 
opuesto. 
 
 Ranurado de 7.5mm de diámetro con un espesor de 3.5 mm. 
         Avellanado de los extremos. 
Las operaciones de torneado se realizaran dos veces, una de desbaste y otra 
de acabado. 
 
 
Una vez realizadas estas operaciones empleamos la fresadora. Con ella 
realizaremos los siguientes pasos: 
 
 Ranurado del chavetero. 
Con ello tendríamos el árbol de entrada listo para su montaje. 
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2.2.1.6- Árbol intermedio 
En la fabricación del árbol intermedio se empleará una pieza cilíndrica de 40 
mm de diámetro y una longitud de 240 mm en bruto. Partimos de unas medidas 
superiores para evitar cualquier imperfección superficial que se diera en el 
material. 
  
El proceso de mecanizado comienza en el torno, donde se seguirán los 
siguientes pasos: 
 
         Refrentado de las caras. 
         Cilindrado inicial con diámetro de 20 mm. 
 Cilindrado con un diámetro de 25 mm de 62 mm de longitud. 
 
 Cilindrado con un diámetro de 30 mm de 21 mm de longitud por el lado 
opuesto. 
 
 Cilindrado con un diámetro de 25 mm de 91 mm de longitud por el lado 
opuesto. 
 
 Dos ranurados de 8 mm de diámetro con un espesor de 4 mm. 
 
 Avellanado de los extremos. 
 
 
     Las operaciones de torneado se realizaran dos veces, una de desbaste y 
otra de acabado. 
 
Una vez realizadas estas operaciones empleamos la fresadora. Con ella 
realizaremos los siguientes pasos: 
 Ranurado de los dos chaveteros. 
 
Con ello tendríamos el árbol intermedio listo para su montaje. 
 
2.2.1.7- Árbol de salida 
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En la fabricación del árbol de salida se empleará una pieza cilíndrica de 45 mm 
de diámetro y una longitud de 200 mm en bruto. Partimos de unas medidas 
superiores para evitar cualquier imperfección superficial que se diera en el 
material. 
 
El proceso de mecanizado comienza en el torno, donde se seguirán los 
siguientes pasos: 
 
 Refrentado de las caras. 
 
 Cilindrado inicial con diámetro de 30 mm. 
 
 Cilindrado con un diámetro de 35 mm de 120 mm de longitud. 
 
 Cilindrado con un diámetro de 30 mm de 27 mm de longitud por el lado 
opuesto. 
 
 Ranurado de 10 mm de diámetro con un espesor de 5  mm. 
             Avellanado de los extremos. 
 
      Las operaciones de torneado se realizaran dos veces, una de desbaste y 
otra de acabado. 
 
Una vez realizadas estas operaciones empleamos la fresadora. Con ella 
realizaremos los siguientes pasos: 
 
 Ranurado de los dos chaveteros. 
 
Con ello tendríamos el árbol de salida listo para su montaje. 
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2.2.1.8- Carcasa y tapa superior del reductor 
En la fabricación de la carcasa y la tapa superior del reductor de velocidad 
vamos a emplear el proceso de conformación de colada en molde de arena, y 
se emplearán  dos moldes diferentes, una para cada pieza. 
 
Una vez obtenidos las piezas, se procederá a realizar un planeado de las 
superficies que estarán en contacto de ambas partes. Se mecanizaran también 
los asientos de los rodamientos para asegurar un buen contacto. 
 
Se realizarán los taladros para alojar las sujeciones de las partes y los 
alojamientos de los tapones de llenado, vaciado y visor de nivel. Por último se 
llevará a cabo el roscado de los alojamientos para los diferentes tapones 
mencionados anteriormente.  
 
 
2.2.1.9- Tapa lateral del eje de entrada 
En la fabricación de la tapa lateral del eje de entrada se empleará una pieza 
cilíndrica de  mm de diámetro y una longitud de  mm en bruto. Partimos de 
unas medidas superiores para evitar cualquier imperfección superficial que se 
diera en el material. 
 
 
2.2.2.- Control del producto 
Para ello se realizarán todas las mediciones necesarias para verificar que los 
diferentes elementos de nuestro reductor cumplen con las dimensiones y las 
tolerancias establecidas en el presente documento. 
 
 
 
 
 
2.3.- PRUEBAS FINALES  
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Con el fin de verificar que el conjunto funciona correctamente, verificaremos 
nuestro reductor realizando un montaje completo, comprobando cada 
componente por separado y de manera exhaustiva. También se comprobará 
que no haya holguras indeseadas y que todo encaja a la perfección.  Una vez 
realizado la verificación final se procederá al envío del conjunto.  
 
2.4.- CONDICIONES DEL EMBALAJE Y TRANSPORTE  
Con el fin de garantizar la seguridad de las piezas durante su transporte se 
empaquetarán por separado, para que así, en el caso de golpear un 
embalaje pongamos en peligro una única pieza. 
 
 
 
3.- PLIEGO DE CONDICIONES FACULTATIVAS  
 
  
 En este apartado se regulan las relaciones entre el contrato, la 
propiedad y la dirección del proyecto. Para ello se establecen una serie de 
derechos y obligaciones entre las partes.  
 
 
 
 
3.1.- DERECHOS Y OBLIGACIONES DEL CONTRATISTA 
 
 Las condiciones y derechos que debe cumplir el Contratista son: 
 
3.1.1.- Derechos 
 
El contratista tiene derecho a exigir un ejemplar completo del proyecto al 
cliente. También tendrá derecho a recibir solución técnica a los problemas no 
previstos que aparezcan durante la ejecución del proyecto y no sean 
imputables a una mala ejecución de este.  
 
 
3.1.2.- Obligaciones 
 
El contratista estará obligado a conocer las leyes y a cumplirlas, no pudiendo 
llevar a cabo el presente proyecto en caso de haber sido sancionado 
anteriormente por negligencia durante el ejercicio de la profesión. Además, 
conocerá el proyecto en todas sus partes. 
 
El contratista no iniciará su labor sin la autorización de la Dirección. Una vez 
comience el proceso de fabricación, cumplirá con las especificaciones del 
presente proyecto.  
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El Contratista será el responsable de disponer de todos los medios necesarios 
para llevar a cabo el presente proyecto.  
 
 
El Contratista deberá designar un Titulado Superior para que actúe como 
representante ante el cliente en calidad de Director de la Contrata.  
 
El personal del Contratista deberá estar cualificado y acreditado, mediante los 
certificados correspondientes, para el trabajo que le haya sido asignado.  
 
 
El Contratista debe revisar la labor del personal y su correcta ejecución.  
 
 
 
3.2.- FACULTADES DE LA DIRECCIÓN TÉCNICA  
 
 El  cliente será el encargado de elegir la dirección técnica que crea 
conveniente para el proyecto. Al ser el máximo responsable de la ejecución del 
proyecto, la dirección técnica tendrá facultades para decidir sobre el comienzo, 
ritmo y calidad de los trabajos, debiendo velar por el cumplimiento de estos.  
 
 
3.3.- LIBRO DE ÓRDENES  
 
El libro de órdenes e incidencias es el documento donde se hayan todas y cada 
una de las órdenes y modificaciones que se dicten durante la ejecución del 
proyecto.  
 
 
 
 
 
3.4.- COMIENZO, RITMO, PLAZO Y CONDICIONES DE LA EJECUCIÓN DE 
LOS TRABAJOS  
 
 
En este apartado se establecen todos los tiempos a cumplir durante la  
ejecución del proyecto.  
 
 
 
3.4.1.- Comienzo 
 
El proyecto empieza cuando todas las partes acepten cumplir con el proyecto, 
previamente aprobado por el cliente.  
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3.4.2.- Ritmo 
 
El período que va desde la comunicación al contratista de su selección 
provisional para la realización del presente proyecto basado en el diseño del 
reductor, hasta que se den por finalizados tanto la fabricación de este como su 
montaje, será de 2 meses.  
 
 
En caso de que se produjera un retraso en la elaboración del proyecto, el 
cliente tendrá el derecho de cancelar la selección provisional del contratista, 
que perderá la fianza y no tendrá posibilidad alguna de remuneración por los 
gastos ocasionados.  
 
 
3.4.3.- Plazo y condiciones de la ejecución de los trabajos  
 
Para la realización del proyecto se seguirán los siguientes pasos:  
 
 Período de fabricación 
 
 Período de puesta a punto 
 
 Periodo de puesta en marcha  
 
 
 
Cualquier cambio a realizar acerca de los plazos del presente proyecto debe 
ser aprobado por la Dirección Técnica, debiendo quedar reflejado en el Libro de 
Órdenes.  
 
 
 
3.4.3.1.- Período de fabricación 
 
 El período establecido para la fabricación del reductor es de 1 mes 
desde la comunicación al contratista de su selección provisional. Esta fase se 
dará por acabada cuando la Dirección Técnica así lo disponga.  
 
 
 3.4.3.2.- Período de puesta a punto  
 
 Una vez haya finalizado el período de fabricación, tendrá lugar el período 
de la puesta a punto. Este tendrá una duración máxima de 15 días.  
 
 
Los gastos ocasionados en esta fase por las operaciones necesarias para la 
puesta en marcha del proyecto correrán a cargo del Contratista.  
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En esta fase se enumerarán también los diferentes puntos que deban ser 
observados en pruebas posteriores y/o deban ser estudio de modificaciones en 
el proyecto. 
 
Este período, al igual que el del apartado anterior, se dará por concluido 
cuando la Dirección Técnica así lo estime oportuno. 
 
 
 3.4.3.3.- Período de puesta en marcha  
 
Finalizado el período de puesta a punto, comenzarán las pruebas para 
determinar si el reductor cumple con los requerimientos de funcionamiento y de 
rendimiento establecidos en el proyecto. 
Estas pruebas dispondrán de un período máximo de 15 días.  
 
 
Las pruebas de funcionamiento y rendimiento tienen como propósito determinar 
la capacidad del mecanismo para que este funcione de manera correcta. 
Cualquier inconveniente que pueda surgir durante la puesta en marcha del 
proyecto implicará volver a iniciar el protocolo establecido por el Contratista.  
 
Una vez que se verifique el buen funcionamiento del reductor se realizará la 
recepción provisional del mismo.  
 
 
3.5.- TRABAJOS DEFECTUOSOS Y MODIFICACIONES 
 
Es responsabilidad del contratista reponer a su costa todas las operaciones 
que a juicio de la Dirección Técnica no estén correctamente ejecutadas, 
achacándose incluso a los defectos no detectados a simple vista pero 
existentes en el proyecto (vicios ocultos). 
El contratista está obligado a realizar las modificaciones oportunas, asumiendo 
el coste a quien corresponda, siempre que no sea imputable a efectos de 
ejecución.  
 
 
3.6.- RECEPCIÓN PROVISIONAL  
 
Tras finalizar el período de puesta en marcha de manera satisfactoria, se 
procederá a la recepción provisional del reductor.  
 
 En el caso de que por causas achacables al Contratista no fuera posible 
la recepción, la Dirección Técnica sería quién marcara los plazos para dar 
una solución adecuada a las 
posibles incidencias que se puedan generar durante la ejecución del proyecto. 
Si transcurrido este período no se han corregido los defectos ocasionados o 
solventados los problemas, el contrato se dará por finalizado.  
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Una vez realizada la recepción provisional se extenderá un Acta, dando inicio al 
período de garantía y realizando la liquidación provisional siguiendo el 
Reglamento General de Contratación.  
 
 
 
 
3.7.- PERÍODO DE GARANTÍA  
 
Tras el período de recepción provisional, comienza el periodo de garantía, que 
tiene una duración de un año y durante el cual el cliente puede reclamar 
cualquier fallo o problema que pudiera dar el reductor siempre que este no 
tenga que ver, ni con un uso incorrecto de este, ni con un mantenimiento 
deficiente por parte del usuario. El Contratista tendrá la obligación en este caso 
de reponer el producto lo antes posible asumiendo los costes que ello implica.  
 
La sustitución o reparación del mecanismo amplía el periodo de garantía 
iniciado tras la recepción provisional, desde el fallo del mecanismo hasta su 
nueva puesta en marcha.  
 
 
 
 
3.8.- RECEPCIÓN DEFINITIVA  
 
La recepción definitiva se lleva a cabo tras el periodo de garantía. Antes de la 
recepción definitiva todas las incidencias que hayan surgido durante el periodo 
de garantía deberán haber sido resueltas.  
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CONJUNTO
 PLANO N? : 1
Pablo Brisa Vega Manuel Tur Valiente 06/05/2019
Dise?o de Revisado por Aprobado por Fecha
1 / 1 
Edici?n Hoja
Fecha
A A
TABLA
Columna 1 Columna 2 Columna 3 Columna 4
N? PIEZA CTDAD ELEMENTO DESCRIPCI?N
1 1 EJE DE ENTRADA EJE
2 1 EJE INTERMEDIO EJE
3 1 EJE DE SALIDA EJE
4 1 PI??N ETAPA 1 ENGRANAJE
5 1 RUEDA ETAPA 1 ENGRANAJE
6 1 PI??N ETAPA 2 ENGRANAJE
7 1 RUEDA ETAPA 2 ENGRANAJE
8 1 SKF 6004
RODAMIENTO EJE 
ENTRADA
9 1 6204 ETN9
RODAMIENTO EJE 
ENTRADA
10 1 6005
RODAMIENTO EJE 
INTERMEDIO
11 1 6405
RODAMIENTO EJE 
INTERMEDIO
12 2 6407 RODAMIENTO EJE SALIDA
13 1 ?15x1 ANILLA DE RETENCI?N EJE
14 1 ?20x1 ANILLA DE RETENCI?N EJE
15 1 ?35x1 ANILLA DE RETENCI?N EJE
16 1  CARCASA
17 1  TAPA 
18 1  TAP?N
19 10  TORNILLOS
20 3  CASQUILLOS
21 10  TUERCAS
22 1 ?15 - ENTRADA CHAVETA
23 1 ?20 - ENTRADA CHAVETA
24 2 ?25 - INTERMEDIO CHAVETA
25 1 ?30 - SALIDA CHAVETA
26 1 ?35 - SALIDA CHAVETA
16
18
3
4
6
7
8
9
10
11
12
ESCALA 1 : 3
22
23
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2
19
20
21
26
25
6
5
17
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14
15
1
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A A
B B
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74,60
52,8
R66
R9
4,2
5
12
25? 35?
ESCALA 1 : 4
5R
35
10
70
25,00
D-D ( 3 : 2 )
H ( 5 : 2 ) J ( 5 : 2 )
D
D
H J
1
1
2
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3
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4
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A A
B B
C C
D D
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Dise?o de Revisado por Aprobado por Fecha
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Fecha
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25
13,9
20
?
    Escala 3 : 2
16,1
7,5
MATERIAL: ACERO 42CrMo4 SEG?N NORMA UNE
15
 H
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R3,75 N6
60,6
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45
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1724,1
R2,5
16
,5
11
2
2
3
3
4
4
5
5
6
6
A A
B B
C C
D D
CASQUILLO ?20 X 8
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Material 20MnCr5 -
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?
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1. INTRODUCCIÓN. 
 
 
En este documento vamos a definir los costes de los diferentes apartados 
que componen nuestro reductor de velocidades. 
En cada apartado se van a definir los costes por material y los costes por 
procesos de mecanizado. Para los componentes que se adquieran 
manufacturados se hará una tabla con el precio de cada componente y el 
número de componentes adquiridos. 
Por último, se van a mostrar los cuadros resúmenes con los precios de cada 
apartado y el precio final del reductor, incluyendo los impuestos que 
correspondan y el beneficio obtenido final. 
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2- ENGRANAJES 
 
 
2.1- PIÑON DE LA PRIMERA ETAPA 
 
 
2.1.1- Material 
 
 
 
 
 
2.1.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
 
 
 
  2.1.3. Coste piñón de la primera etapa 
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2.2.- RUEDA DE LA PRIMERA ETAPA 
 
 
2.2.1- Material 
 
 
 
 
 
2.2.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
 
 
2.2.3. Coste rueda de la primera etapa 
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2.3.- PIÑÓN DE LA SEGUNDA ETAPA 
 
 
 
 
2.3.1- Material 
 
 
 
 
2.3.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
 
 
2.3.3. Coste piñón de la segunda etapa 
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2.4.- RUEDA DE LA SEGUNDA ETAPA 
 
 
2.4.1- Material 
 
 
 
2.4.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
 
                             2.4.3. Coste rueda de la segunda etapa 
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3.- ÁRBOLES 
 
3.1.- ÁRBOL DE ENTRADA 
 
3.1.1- Material 
 
 
 
 
3.1.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
 
 
 
 
 
3.1.3. Coste del árbol de entrada 
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3.2.- ÁRBOL INTERMEDIO 
 
 
 3.2.1- Material 
 
 
 
        3.2.2.- Proceso de mecanizado  
 
 
 
3.2.3. Coste del árbol intermedio 
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3.3.- ÁRBOL DE SALIDA 
 
 
3.3.1- Material 
 
 
 
 
 
3.3.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
 
 
 
 
 
3.3.3. Coste del árbol de salida 
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4.- CARCASA 
 
 
 
4.1.- MATERIALES 
 
 
 
 
 
 
4.2.- PROCESO DE CONFORMADO 
 
 
                
  
  4.3.- PROCESO DE MECANIZADO 
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                           4.4.- COSTE DE LA CARCASA 
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5.- TAPAS LATERALES 
 
 
5.1.- TAPA LATERAL DEL EJE DE ENTRADA 
 
 
  
5.1.1.- Material 
 
 
 
  5.1.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
                 5.1.3.- Coste de la tapa lateral del eje de entrada 
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5.2.- TAPA LATERAL DEL EJE DE SALIDA 
 
 
 
5.2.1.- Material 
 
 
 
 
   5.2.2.- Proceso de mecanizado 
 
 
 
 
 
  5.2.3.- Coste de la tapa lateral del eje de salida 
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6.- ELEMENTOS NORMALIZADOS 
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            7.- COSTE NETO DEL PRODUCTO 
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8.- COSTE FINAL DEL PRODUCTO 
 
 
 
PRECIO FINAL: 6.192, 72 € 
El precio final de nuestro reductor asciende a un valor de seis mil 
ciento noventa y dos con setenta y dos céntimos de euro.  
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